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ABSTRAKT, KLÍČOVÁ SLOVA 
ABSTRAKT 
Tato práce je zaměřena na funkční a pevnostní výpočet nůžkového zdvižného mechanismu 
pro přepravu materiálu o hmotnosti 500 kg umístěného na paletě. Požadovaný zdvih je 
z první pozice 0,75 m do pozice 2,5 m od země. V jednotlivých částech je uveden 
konstrukční návrh, výpočet pohonu podavače palet, rozměry mechanismu a zatížení všech 
jeho členů. Poté je provedena pevnostní kontrola a návrh pohonu realizující zdvih. Součástí 
práce je i výkresová dokumentace.  
KLÍČOVÁ SLOVA 
zdvižný poziční stůl, nůžkový mechanismus, lineární hydromotor, pevnostní kontrola, 
statická rovnováha 
ABSTRACT 
This bachelor thesis is focused on functional strength calculation of scissor lift mechanism, 
which serves for transporting loads of a weight 500 kg situated on a pallet. Required lift 
height is from the first position 0,75 m to the second 2,5 m above the ground. There are 
mentioned engineering design, calculation of roller conveyor drive, dimension of lifting 
mechanism and concept of linear hydraulic motor in particular parts of the thesis. Other part 
of this thesis is drawing documentation. 
KEYWORDS 
lift positional table, scissor lift, linear hydromotor, stress control, static balance 
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ÚVOD 
ÚVOD 
Zdvižné plošiny slouží jako nástroj pro manipulaci s břemeny různých hmotností při 
překonávání dopravních výškových rozdílů, nahrazují lidskou práci především pro zvýšení 
efektivity, bezpečnosti a variability.  
Využívají se při manipulaci s břemeny ve skladech, výrobních linkách a expedicích, pro 
přepravu imobilních osob a při nakládce a vykládce u příjmových ramp.  
Zdvih je realizován hydraulicky, elektro-hydraulicky, pneumaticky, pouze pro menší užitečné 
hmotnosti elektromechanicky nebo mechanicky. 
Zdvižné poziční stoly s nůžkovým mechanismem se dělí dle požadovaného pracovního 
zdvihu, hmotnosti přepravovaného břemene a rozměru stolu na jedno-nůžkové, vícenásobně 
nůžkové či tandemové.  Počet nůžek mechanismů je závislý na požadované délce ložné 
plochy a zdvihu. Mezi základní části nůžkového mechanismu patří pracovní stůl, nůžkový 
mechanismus, základový rám, pohonná jednotka (hydraulická, pneumatická či mechanická) a 
bezpečnostní prvky. Jednotlivé části nůžkového mechanismu jsou spolu svázány čepy.  
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CÍLE PRÁCE 
1 CÍLE PRÁCE  
Cílem této práce je vytvořit konstrukční návrh zdvižného pozičního stolu s poháněnou 
válečkovou tratí pro zdvih palety s materiálem mezi dvěma úrovněmi výrobní linky. Dále je 
nutné vytvořit požadovanou výkresovou dokumentaci.  
Návrh bude obsahovat  
 koncepci typu pohonu zvedání 
 funkční výpočet pohonu zdvihu 
 funkční výpočet pohonu podavače palet na stole 
 stanovení hlavních rozměrů zdvižného stolu  
 analytický výpočet silového zatížení a pevnostní výpočet vybraných konstrukčních 
uzlů 
Výkresová dokumentace bude obsahovat 
 výkres sestavy zdvižného stolu 
 podsestavu rámu stolu 
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ZVOLENÉ KONSTRUKČNÍ ŘEŠENÍ 
2 ZVOLENÉ KONSTRUKČNÍ ŘEŠENÍ  
Vzhledem k zadání bakalářské práce byl pro konstrukční řešení zvolen nůžkový 
mechanismus, který je výhodný zejména díky své malé zástavné ploše a velkým 
dosahovaným zdvihům. K pohonu nůžkového mechanismu bude sloužit přímočarý 
hydromotor uchycený na spodním rameni mechanismu a oko pístnice bude uložené na čepu 
umístěném na příčníku mezi horními rameny.  
Ramena mechanismu budou vyrobena ze silnostěnného uzavřeného profilu a budou navzájem 
spojena čepy. Pro vedení posuvných ramen jak po horním tak i dolním rámu budou volena 
pojezdová kola z polyuretanu pro vysoké zatížení.  
Spodní rám bude pevně ukotven v podlaze výrobní haly, čímž se zajistí částečné vyrovnání sil 
způsobujících destabilizaci mechanismu.  
Samotný rám stolu se bude skládat z uzavřených profilů a L-profilů a bude v něm uložena 
poháněná válečková trať.  
Válečková trať bude poháněna pomocí asynchronního motoru se šnekovou převodovkou. 
Přenos krouticího momentu z motoru na válečkovou trať bude řešen pomocí řetězového 
převodu. Válečky budou v rámu stolu upevněny pomocí šroubů M17 s plochou kruhovou 
podložkou. Řetězová kola na válečcích, na motoru a řetězové smyčky jsou chráněny pomocí 
krytu zhotoveného z tenkostěnného plechu.  
 
Obr. 1 Zvolené konstrukční řešení 
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NÁVRH PODAVAČE 
3 NÁVRH PODAVAČE  
Podavač palet je tvořen válečkovou tratí, která je součástí zdvižného mechanismu. Pohon 
válečků je tvořený kompaktní jednotkou, skládající se z třífázového asynchronního 
elektromotoru a šnekové převodovky. Pro pohon jednotlivých válečků je zvolen jednořadý 
válečkový řetěz 10 B-1 z katalogu firmy Tyma CZ DIN 8187 [1] s roztečí p=15,875 mm a 
hmotností 0,95 kg/m, rozměry jsou zřejmé z Obr. 2. Pro spojení řetězových smyček byl 
použit spojovací článek s pérkem ISO 10 B-1 od firmy Haberkorn [2].  
Stanice pohonu je umístěna uprostřed celé dráhy, což napomáhá symetričtějšímu rozložení 
váhy celého zdvižného mechanismu.  
 
 
 
 
 
Obr. 2 Jednořadý válečkový řetěz [1] 
 
 
Obr. 3 Spojovací článek s pérkem [2] 
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NÁVRH PODAVAČE 
3.1 VOLBA ŘETĚZOVÉHO KOLA 
Pro přenos krouticího momentu z hřídele motoru na válečkovou trať je zvoleno řetězové kolo 
s kalenými zuby Taper Lock 1-řadé z katalogu [3] obj. kód T88375, počet zubů řetězového 
kola je volen stejný jako počet zubů válečků tedy z2=13 a stejnou roztečnou kružnicí jako u 
válečků pro zachování převodového poměru 1:1.  
Výrobce doporučil ve spojení s tímto typem řetězového kola užití upínacího pouzdra Taper 
Lock typ 1008, které slouží pro přenos vysokého krouticího momentu i bez použití pera na 
hřídeli [4] str. 8.5 obj. kód T31015, rozměry jsou zřejmé z Obr. 2. 
 
 
Obr. 4 Řetězové kolo 1-řadé [3] 
 
 
Obr. 5 Upínací pouzdro Taper lock [4] 
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NÁVRH PODAVAČE 
3.2 VOLBA VÁLEČKŮ 
Válečky jsou zvoleny z katalogu firmy Interroll [5] série 3560 - válečky pro velké zatížení, 
obj. č. 3.56A.JDC.RAJ - 938. Tyto válečky jsou vhodné pro vnitropodnikovou poháněnou 
dopravu těžkých materiálů (palet, ocelových přepravek atd.).  
Průměr válečků ØDv=60 mm s tloušťkou stěny s=3 mm, válečky jsou osazené 2-řadými 
řetězovými koly s počtem zubů  z1=13 , které slouží pro přenos hnací síly. Maximální zatížení 
jednoho válečku pro montážní délku EL=1000 mm je qmax=2910 N.  
 
 
 
Obr. 6 Poháněný váleček [6] 
 
 
RL= referenční délka= 1000-62=938 mm 
 
Podle doporučení výrobce je minimální délka válečků dána šířkou dopravovaného materiálu + 
100 mm tedy Lp=800 mm + 100 mm =900 mm. Montážní délka válečku volena 1000 mm.  
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NÁVRH PODAVAČE 
3.3 VÝPOČET ŘETĚZOVÝCH SMYČEK  
Na válečkové trati se nachází dvě různě dlouhé řetězové smyčky, jedna smyčka hnací a druhá 
hnaná. Hnací řetězová smyčka obepíná hnací řetězové kolo osazené na výstupní hřídeli 
převodovky a řetězová kola 2 nejbližších válečků z každé strany motoru viz Obr. 8.  
 
3.3.1 NÁVRH A VÝPOČET HNANÉ ŘETĚZOVÉ SMYČKY 
 
 
Obr. 7 Hnaná řetězová smyčka 
 
Celková délka hnané řetězové smyčky se spočítá pomocí znalosti rozměru roztečné kružnice 
řetězových kol a osové vzdálenosti jednotlivých válečků.  
pvvh DLL  22           (3.1) 
Kde vL  [mm] je osová vzdálenost válečků a pvD  [mm] je průměr roztečné kružnice 
řetězového kola na válečcích viz Obr. 7.  
41,66834,6623022  hL mm 
Pomocí přechozího výpočtu celkové délky řetězu hnané smyčky a rozteče řetězu p= 15,875 
mm je vypočítán počet článků řetězu.  
1,42
875,15
41,6682
1 
p
L
X h          (3.2) 
421 X  
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NÁVRH PODAVAČE 
Počet článků nevyšel jako celé číslo, proto je výsledek zaokrouhlen a je tedy nutno 
zkontrolovat skutečnou osovou vzdálenost válečků přepočítáním předchozích vztahů.  
pXDLL pvvh  12 2   
2
1 pv
vskut
DpX
L



     (3.3) 





2
34,66875,1542
2
1  pv
vskut
DpX
L mm17,229  
Je možno pozorovat, že skutečná osová vzdálenost vychází v řádech desetin milimetru menší 
než navrhovaná osová vzdálenost, avšak navrhovaná osová vzdálenost Lv zůstane zachována, 
jelikož tuto odchylku kompenzuje montážní nepřesnost a požadovaný průvěs při provozu.  
 
Hnaná řetězová smyčka:  
Řetěz 10B-1 počet článků X1= 42 z toho 41 článků + 1 spojovací článek s pérkem.   
Hnaných řetězových smyček je na válečkové trati použito 5.  
 
3.3.2 NÁVRH A VÝPOČET HNACÍ ŘETĚZOVÉ SMYČKY  
Hnací řetězová smyčka se skládá z řetězového kola motoru a 2 řetězových kol na nejbližších 
válečcích z každé strany řetězového kola motoru. Do výpočtu nám tedy vstoupí nejen osové 
vzdálenosti válečků, ale i vzdálenost válečků k ose řetězového kola uloženém na hřídeli 
motoru. Na řetězovém kole motoru vychází poměrně malý úhel opásání, avšak napínání 
řetězu není řešeno kvůli dostatečně malému přenášenému výkonu motoru.  
 
Obr. 8 Hnací řetězová smyčka 
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NÁVRH PODAVAČE 
Výpočet je veden dle [7].  
v
v
L
pCzzz
p
a
p
L
X




2
2 1212        (3.4) 
Kde z1 je počet zubů řetězového kola válečku, z2 počet zubů řetězového kola, p je rozteč 
řetězu, C součinitel pro výpočet délky řetězu (pro z1 = z2 je C=0), a je osová vzdálenost 
řetězového kola motoru a válečku a Lv je osová vzdálenost válečků.  
 
230
875,150
2
131313
875,15
5,156
2
875,15
230
2



X  
 3,471X 472 X  článků 
Výpočet byl kontrolován i pomocí celkové délky řetězu přes úhly opásání jednotlivých 
řetězových kol společně s osovými vzdálenostmi všech 3 řetězových kol. Úhly byly měřeny 
na 2D modelu v programu AutoCAD.  
1802
11

 
pvD
L           (3.5) 
Kde L1 je délka kruhového oblouku řetězového kola válečku, 1  je úhel opásání řetězového 
kola a 
pvD  je roztečná kružnice řetězových kol.  

1802
34,66
'291371

L 79,59 mm 
Při symetrickém rozložení řetězových kol válečků vůči řetězovému kolu motoru je délka 
kruhového oblouku pro 2L  stejná.   
59,791 L mm 
Délka kruhového oblouku řetězového kola na hřídeli motoru.  
1802
33

 
pvD
L          (3.6) 
mmL 61,49
1802
34,66
'42853 

 
Celková délka hnacího řetězu je dána součtem délek všech kruhových oblouků a osových 
vzdáleností řetězových kol.  
mmLc 9,7515,15623061,4959,792       (3.7) 
Počet článků hnacího řetězu je tedy  
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3,47
875,15
79,751
2 
p
L
X c 47 článků        (3.8) 
Hnací řetězová smyčka:  
Řetěz 10B-1 počet článků X2 = 47 z toho 46 článků + 1 spojovací článek s pérkem.   
 
3.4 STANOVENÍ POČTU VÁLEČKŮ POD PŘEDMĚTEM  
Délka tratě pro přepravu palet je stanovena součtem délky přepravované europalety 1200 mm 
+ 100 mm na každé straně palety, celková délka tratě tedy je L=1400 mm.  
Počet poháněných válečků na válečkové trati je vzhledem k požadované nosnosti zvolen 
7ak a osová vzdálenost válečků je Lv=230 mm, proto počet válečků nacházejících se 
v každém okamžiku pod předmětem je roven ak = 5.  
 
3.5 STANOVENÍ ZATÍŽENÍ JEDNOHO VÁLEČKU 
Velikost zatížení 1q připadající na jeden váleček je dán jako podíl maximálního zatížení tratě 
od přepravovaného předmětu a počtu válečků nacházejících se v každém okamžiku pod 
břemenem.  
a
celk
k
gm
q

1             (3.9) 
5
81,9520
1

q = 1020,24 N 
hmotnost předmětu připadající na jeden váleček  
kg
k
m
q
a
celk 104
5
520
                    (3.10) 
Kde ak  je počet válečků nacházejících se v každém okamžiku pod břemenem a celkm  je 
celková hmotnost přepravovaného předmětu i s europaletou.  
Výsledné zatížení je nutné porovnat s maximálním dovoleným zatížením připadajícím na 
jeden váleček, které udává výrobce.  
1q < maxq                      (3.11) 
1q =1020,24 N < maxq = 2910 N vyhovuje
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4 NÁVRH POHONU VÁLEČKOVÉ TRATĚ 
 
4.1 VÝPOČET CELKOVÉ HMOTNOSTI BŘEMENE 
 
Celková hmotnost přepravovaného materiálu je dána součtem hmotnosti břemene mm a 
hmotnosti europalety me. Hmotnost europalety se pohybuje v rozmezí od 20÷24 kg 
v závislosti na vlhkosti dřeva palety. Hmotnost palety volím 20 kg na základě suchého 
prostředí vnitropodnikové linky.  
emcelk mmm            (4.1) 
kgmcelk 52020500   
 
4.2 VÝPOČET VÝKONU MOTORU 
Teoretický potřebný výkon pohonu válečkové tratě je dán součinem třecí síly na válečcích a 
rychlosti válečků.  
Rychlost pojezdu volím 
pv =0,3 m.s
-1  
teorP = tF  pv            (4.2) 
Třecí sílu je možno dopočítat ze vztahu pro valivé tření  
tF
v
N
D
F2
1            (4.3) 
Kde x1 [m] je rameno valivého odporu mezi paletou a válečkem. Dle tabulky [8] je tato 
hodnota pro styk dřevo-ocel x1= 1,-3 m. FN [N] je normálová síla dána součinem tíhového 
zrychlení a celkovou hmotností břemene.  
tF 


06,0
81,95202
0012,0 204,05 N  
tF 204 N 
Dosazením zpět do rovnice je získán teoretický výkon  
teorP ,3= 61,2 W 

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NÁVRH POHONU VÁLEČKOVÉ TRATĚ 
Skutečný výkon potřebný k pohonu válečkové tratě je získán součinem teoretického výkonu 
s převrácenou hodnotou účinnosti řetězového převodu. Dle katalogu výrobce je účinnost 
řetězového převodu až vyr =0,98 , ve výpočtech budu méně optimistický, proto je počítáno 
s účinností =0,95. Řetězové smyčky u pohonu válečků jsou řazeny sériově, účinnost je 
dána jako s , kde s je počet přítomných smyček.  
5
teor
skut
P
P             (4.4) 
skutP 595,0
2,61
 79 W 
4.3 VÝPOČET VÝSTUPNÍCH OTÁČEK MOTORU 
Výpočet otáček je proveden pomocí vzorce pro obvodovou rychlost, jelikož převod 
mezi řetězovým kolem a válečkem je 1:1 bude použit následující vztah.  
kn =
v
p
D
v

           (4.5) 
kn =
06,0
3,0

= 1,59 s-1 
kn =1,59 s
-1 ≐ 95,4 min-1 
 
4.4 VÝPOČET KROUTICÍHO MOMENTU MOTORU 
Výpočet krouticího momentu je získán pomocí již zjištěného skutečného výkonu a úhlové 
rychlosti válečků v .   
skutP = kM v  kM =
v
skutP

         (4.6) 
v = kn2            (4.7) 
kM =
k
skut
n
P
2
          (4.9) 
kM =
59,12
79

= 7,9 Nm 
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 Podle zjištěných parametrů motoru je zvolen převodový motor se šnekovou převodovkou 
firmy SEW-EURODRIVE typu S37DR63S4 z katalogu [9] str. 539 a [10] str. 432.  
Pm  
[kW] 
na  
[1/min] 
Ma 
[Nm] 
i FRa 
[N] 
Jmot 
[10-4 kgm2] 
mmot 
[kg] 
0,12 89 11 15,53 2870 3,6 11 
Tabulka 1 Parametry zvoleného motoru  
 
 
Obr. 9 Převodový motor SEW [10] 
 
4.5 KONTROLA ROZBĚHU MOTORU 
Zvolený motor je třeba zkontrolovat na rozběh, zdali je zvolen správně a je schopen uvést 
paletu s materiálem do pohybu ze stavu klidu. Postup kontroly veden dle [11].  
doba rozběhu předmětu  














v
p
p
s
D
g
k
k
v
t
1
1
2
cos


                  (4.10) 
 
sts 060,0
06,0
0012,02
55,00cos81,9
5
5
3,0












 

                 (4.11) 
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NÁVRH POHONU VÁLEČKOVÉ TRATĚ 
rozběhový moment redukovaný na hřídel motoru 
ozrzptroz MMMMM                    (4.12) 
moment třecí  




i
R
gqknM vpt cos                   (4.13) 



595,053,15
03,0
55,00cos81,910451tM 7,18 Nm 
moment zrychlujících sil rotujících hmot 



it
Rv
mnM
s
vp
czp                     (4.14) 




595,053,1506,0
03,03,0
5201zpM 6,5 Nm 
setrvačný moment jednoho válečku 
23
22
2 1004,5
2
003,006,0
2,6
2
mkg
sD
mRmJ vvsv 




 





 
               (4.15) 
Kde sR [m] je poloměr středu pláště válečku, vD  [m] je poloměr válečku a s [m] je tloušťka stěny 
válečku.  
 
výpočet úhlového zrychlení válečku  
vs
p
s
v
Dt
v
t 


2
                     (4.16) 
267,166
06,006,0
3,02 


 s  
moment zrychlujících sil rotujících hmot 




i
JzM pzv
1
                    (4.17) 
NmM zv 49,0
95,053,15
1
67,16600504,07
5


  
Kde pz  je celkový počet poháněných válečků. 
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moment od stálých odporů 
13802
7960
2
60






 m
od
n
P
M =0,55 W                 (4.18) 
Kde mn  jsou otáčky motoru a P je potřebný výkon pro rovnoměrný pohyb předmětu.  
moment na hřídeli motoru při rozběhu  
NmM
M
M
M a
n
z
m 4,26114,2         (4.19) 
Kde aM  je výstupní moment motoru a poměr 
n
z
M
M
 udává výrobce v katalogu.  
kontrola rozběhu motoru 
NmMMMMM odzvzptroz 72,1455,049,05,618,7    (4.20) 
mM > rozM    zvolený pohon vyhovuje  
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5 STATICKÝ VÝPOČET 
Mechanismus je složen z členů, které leží v rovnoběžných rovinách, prostorový mechanismus 
může být tedy převeden na 2D úlohu.   
 
5.1 URČENÍ POHYBLIVOSTI 
Určení počtu stupňů volnosti je proveden dle následující rovnice  
  )()1(  iv nii  
Kde iv je počet stupňů volnosti volného tělesa, n je počet členů soustavy, ∑xi počet stupňů 
volnosti odebraných vazbami a  je počet omezených deformačních parametrů.  
 0)01282()17(3i  volnosti 
Jedním ze členů mechanismu je lineární hydromotor, který mění svou délku na základě 
vysouvání a zasouvání pístnice, čímž se celá soustava pohybuje resp. mění svou výšku.  
 
5.2 ZATĚŽUJÍCÍ SÍLY  
Mezi síly působící na mechanismus patří síla od maximální hmotnosti břemene kgmcelk 520  
a síla od hmotnosti stolu Sm =157 kg (zjištěno na 3D modelu v programu Inventor), jelikož je 
tato úloha převedena na 2D a zatížení je přenášeno oběma páry nůžkového mechanismu 
stejně, budou síly děleny dvěma.  
Síla od hmotnosti břemene 
N
gm
F celkP 6,2550
2
81,9520
2




        (5.1) 
Síla od hmotnosti stolu  
N
gm
F SS 1,770
2
81,9157
2




         (5.2) 
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5.3 ZATÍŽENÍ STOLU V DOLNÍ POLOZE  
 
 
Obr. 10 Schéma zdvižného stolu v dolní poloze (minimální zdvih) 
 
5.3.1 VÝPOČET ZPŮSOBŮ ZATÍŽENÍ STOLU 
Mechanismus může být namáhán rozdílnými způsoby vzhledem k různému umístění 
přepravovaného břemene, proto budou provedeny výpočty a kontroly pro situace, které 
mohou při přepravě nastat.  
Síla sF  je umístěna do místa těžiště stolu, jeho poloha byla zjištěna pomocí programu 
Autodesk Inventor.  
5.3.2 ZATÍŽENÍ NA STŘEDU STOLU  
 
 
Obr. 11 I. Způsob zatížení desky stolu 
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Výpočet velikosti sil ve vazbách ze statické rovnováhy (SR):  
  0xF  0AxF          (5.3) 
  0yF  0 PSByAy FFFF        (5.4) 
  0ZAM  0700,0714,0405,1  SPBy FFF       (5.5) 
Jelikož jsou známy velikosti sil SF  a PF , může být z momentové rovnice vyjádřena síla ByF  a 
poté dosazena zpět do předchozích rovnic pro zjištění velikostí sil v ostatních vazbách.  
 
N
FF
F PSBy 9,1679
405,1
714,06,2550700,01,770
405,1
714,0700,0




    (5.6) 
NFFFF ByPSAy 8,16404,17746,25501,770      (5.7) 
 
5.3.3 ZATÍŽENÍ STOLU NA PRAVÉM OKRAJI  
 
 
Obr. 12 II. Způsob zatížení desky stolu  
Výpočet velikosti sil ve vazbách ze statické rovnováhy (SR):  
  0xF  0AxF          (5.8) 
  0yF  0 PSByAy FFFF        (5.9) 
  0ZAM  0700,0409,1405,1  SPBy FFF                    (5.10) 
Nyní je aplikován stejný postup jako v případě předchozího způsobu zatížení.  
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N
FF
F PSBy 5,2941
405,1
409,16,2550700,01,770
405,1
409,1700,0




              (5.11) 
NFFFF ByPSAy 1,3795,29416,25501,770                 (5.12) 
 
5.3.4 ZATÍŽENÍ STOLU NA LEVÉM OKRAJI  
 
 
Obr. 13 III. Způsob zatížení desky stolu  
Rovnice statické rovnováhy:  
  0xF  0AxF                               (5.13) 
  0yF  0 PSByAy FFFF                             (5.14) 
  0ZAM  0700,002,0405,1  SPBy FFF                           (5.15) 
 
N
FF
F PSBy 98,419
405,1
02,06,2550700,01,770
405,1
409,1700,0




              (5.16) 
NFFFF ByPSAy 72,29009,4416,25501,770                        (5.17)
             
Největší zatížení stolu lze pozorovat v případě, kdy břemeno působí svou silou na pravém 
okraji stolu.  
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5.3.5 SCHÉMA ZATÍŽENÍ DALŠÍCH ČLENŮ MECHANISMU   
Těleso 4  
 
Obr. 14 Schéma zatížení tělesa 4  
Rovnice statické rovnováhy: 
  0xF  0 CxGx FF                    (5.18) 
  0yF  0 GyCyAy FFF                  (5.19) 
  0ZGM  0725,03,14sin725,03,14cos450,13,14cos  CxCyAy FFF                      
           (5.20) 
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Těleso 3  
 
Obr. 15 Schéma zatížení tělesa 3 
Rovnice statické rovnováhy:  
  0xF  0 HxIxGx FFF                       (5.21) 
  0yF  0 GyIyHy FFF                                  (5.22) 
  0ZIM
 
0725,03,14sin450,13,14sin725,03,14cos450,13,14cos  HxGxHyGy FFFF
 
                     (5.23) 
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Těleso 2  
 
Obr. 16 Schéma zatížení tělesa 2  
Rovnice statické rovnováhy:  
  0xF  0 HxJxEx FFF                   (5.24) 
  0yF  0 KyJyHyEy FFFF                      (5.25) 
  0ZHM
 
0725,03,14cos
345,03,14cos345,03,14sin725,03,14cos725,03,14sin


Ky
JyJxEyEx
F
FFFF
                               (5.26)
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Těleso 5  
 
Obr. 17 Schéma zatížení tělesa 5  
 
 
Obr. 18 Detail zatížení místa připojení oka pístnice HM 
Rovnice statické rovnováhy:  
  0xF  0 CxDxEx FFF                       (5.27) 
  0yF  0 ByDyCyEy FFFF                   (5.28) 
  0ZEM  
0439,03,14cos
155,0725,03,14sin725,03,14cos450.13,14cos


Dy
DxCxCyBy
F
FFFF
 
                       (5.29) 
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Těleso 6  
 
Obr. 19 Schéma zatížení tělesa 6  
Rovnice statické rovnováhy:  
  0xF  0 JxDx FF                        (5.30) 
  0yF  0 JyDy FF                                (5.31) 
  0ZDM  0760,033cos760,033sin  JyJx FF                 (5.32) 
 
5.4 ŘEŠENÍ SOUSTAVY LINEÁRNÍCH ROVNIC  
 
Po provedení uvolnění členů soustavy a vypsání rovnic statické rovnováhy je získáno patnáct 
rovnic o patnácti neznámých. Nyní pro zjištění velikostí sil ve vazbách je třeba tyto rovnice 
vyřešit například pomocí maticového výpočtu. K tomuto řešení je využito softwaru MathCad 
14.  
Způsob řešení maticového výpočtu 
bAx  1   
Kde A je matice vytvořená z rovnic zjištěných v přechozím kroku, b je matice pravé strany, 
neboli členů rovnic SR, u kterých je známa velikost a x je matice neznámých parametrů.  
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5.4.1 ŘEŠENÍ SOUSTAVY LINEÁRNÍCH ROVNIC PRO DOLNÍ POLOHU MECHANISMU  
 
síla velikost [kN] 
FCx -0,344 
FGx 0,344 
FCy -0,802 
FGy -0,445 
FHx -0,344 
FIx 0 
FHy -0,978 
FIy 0,533 
FEx -10,760 
FJx 11,110 
FEy 3,446 
FJy 7,212 
FDx 11,111 
FKy 2,788 
FDy 7,212 
Tabulka 2 Velikosti sil ve vazbách pro dolní polohu 
5.5 ZATÍŽENÍ STOLU V HORNÍ POLOZE  
 
 
Obr. 20 Schéma zdvižného stolu v horní poloze (maximální zdvih)  
BRNO 2015 
 
40 
 
STATICKÝ VÝPOČET 
5.5.1 ZATÍŽENÍ NA STŘEDU STOLU  
 
Obr. 21 Schéma zatížení na středu stolu  
Postup bude zcela analogický jako v případě zatížení v dolní poloze, proto budou uvedeny 
pouze výsledné velikosti sil ve vazbách.  
Síly ve vazbách  
NFAx 0  
NFBy 8,3002  
NFAy 9,317  
5.5.2 ZATÍŽENÍ NA PRAVÉM OKRAJI STOLU 
 
Obr. 22 Schéma zatížení na pravém okraji 
Síly ve vazbách  
NFAx 0  
NFBy 1,5258  
NFAy 4,1937  
5.5.3 ZATÍŽENÍ NA LEVÉM OKRAJI STOLU  
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Obr. 23 Schéma zatížení na levém okraji  
 
Síly ve vazbách  
NFAx 0  
NFBy 7,750  
NFAy 2570  
 
Největší zatížení stolu tedy lze pozorovat v případě, kdy břemeno působí svou silou na 
pravém okraji stolu.  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
5.6 ŘEŠENÍ SOUSTAVY LINEÁRNÍCH ROVNIC PRO HORNÍ POLOHU  
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Obr. 25 Schéma zatížení tělesa 4 ve střední poloze 
 
síla velikost [N] 
FCx -6,156 
FGx 6,156 
FCy 3865 
FGy 1928 
FHx -6,156 
FIx 0 
FHy 3846 
FIy -1918 
FEx -2586 
FJx 2592 
FEy 7086 
FJy 8479 
FDx 2592 
FKy 5239 
FDy 8479 
Tabulka 3 síly v horní poloze  
      Obr. 24 Schéma zatížení tělesa 4 v horní poloze  
 
5.7 ŘEŠENÍ SOUSTAVY ROVNIC PRO STŘEDNÍ POLOHU MECHANISMU  
  
  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
síla velikost [kN] 
FCx -0,130 
FGx 0,130 
FCy -0,979 
FGy -0,576 
FHx -0,130 
FIx 0 
FHy -1,244 
FIy 0,668 
FEx -8,590 
FJx 8,721 
FEy 6,871 
FJy 11,570 
FDx 8,721 
FKy 3,458 
FDy 11,570 
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STATICKÝ VÝPOČET 
Na základě zkoumání různých poloh mechanismu při současných různých polohách 
přepravovaného břemene, byly zjištěny maximální síly působící ve vazbách celého 
mechanismu. Nyní je možno zjistit výsledné vnitřní účinky jednotlivých členů mechanismu, 
vykreslit jejich průběhy a pevnostně zkontrolovat konstrukci mechanismu.  
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VÝSLEDNÉ VNITŘNÍ ÚČINKY 
6 VÝSLEDNÉ VNITŘNÍ ÚČINKY  
Pro určení výsledných vnitřních účinků je třeba natočit souřadný systém na lokální souřadný 
systém, kde osa x‘ je totožná se střednicí.  
Vykreslení průběhů VVÚ mechanismu bude provedeno v polohách a uzlech, které byly 
zjištěny a ověřeny pomocí vytvořené matice jako nejrizikovější z hlediska největších 
působících sil na mechanismus.  
Pro lepší přehled o zjištěných maximálních složkách výsledných vnitřních účinků 
mechanismu byly zpracovány následující tabulky pro jednotlivé členy mechanismu s ohledem 
na polohu mechanismu. Grafické vykreslení průběhu VVÚ je zobrazeno na Obr. 26 až Obr. 
26.  
  
Tabulka 4 Složky maximálních VVÚ na tělese 3 
 
Tabulka 5 Složky maximálních VVÚ na tělese 2 
  
Tabulka 6 Složky maximálních VVÚ na tělese 5 
 
Tabulka 7 Složky maximálních VVÚ na tělese 4 
 
 
 
těleso 3 zdvih min mezipoloha zdvih max
N [N] 223 820 1620
T [N] 516 547 1045
Mo [Nm] 375 397 758
těleso 2 zdvih min mezipoloha zdvih max
N [N] -11852 -10978 -7351
T [N] -2700 -2833 -2853
Mo [Nm] 1027 1077 1226
těleso 5 zdvih min mezipoloha zdvih max
N [N] 9575 3095 4534
T [N] -5997 -10560 -6029
Mo [Nm] 2398 4224 2411
těleso 4 zdvih min mezipoloha zdvih max
N [N] -443 -438 -1625
T [N] 346 397 1055
Mo [Nm] 251 288 765
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VÝSLEDNÉ VNITŘNÍ ÚČINKY 
Vykreslení průběhů výsledných vnitřních účinků v poloze maximálního zdvihu mechanismu a 
nejnižší poloze mechanismu.  
 
 
Obr. 27 VVÚ tělesa 4 v dolní poloze mechanismu         Obr. 28 VVÚ tělesa 3 v dolní poloze  
 
 
Obr. 29 VVÚ tělesa 5 v dolní poloze mechanismu           Obr. 30 VVÚ tělesa 2 v dolní poloze  
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VÝSLEDNÉ VNITŘNÍ ÚČINKY 
 
Obr. 31 VVÚ tělesa 4 v horní poloze mechanismu   Obr. 32 VVÚ tělesa 3 v horní poloze 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 33 VVÚ tělesa 2 v horní poloze mechanismu  Obr. 34 VVÚ tělesa 5 v horní poloze  
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PEVNOSTNÍ KONTROLA MECHANISMU 
7 PEVNOSTNÍ KONTROLA MECHANISMU  
7.1 KONTROLA PEVNOSTI NOSNÍKŮ  
Při návrhu konstrukce nosníků, bylo použito uzavřených obdélníkových profilů o rozměrech 
)650100(   mm. Materiál nosníků je konstrukční ocel 1.0570 (11 503) s dovoleným 
napětím v ohybu MPa
dovo
150100  .  
Výpočet napětí v ohybu:  
o
o
o
W
M
            (7.1) 
Kde oM  je ohybový moment [Nm] a oW  je modul průřezu v ohybu [m
3] pro zvolený profil 
nosníku.  
Průřezový modul v ohybu byl zjištěn pomocí programu Autodesk Inventor 2013.  
Těleso 4 
Na tělese 4 byl zjištěn maximální ohybový moment v horní poloze zdviže o velikosti 
NmM o 765 .  
04,19
1017,40
765
6



o
  MPa        (7.2) 
dovoo
     zvolený materiál a profil nosníku vyhovuje 
Těleso 2  
Na tělese 2 byl zjištěn maximální ohybový moment v horní poloze zdviže o velikosti 
NmM o 1226 .  
52,30
1017,40
1226
6



o
  MPa         (7.3) 
dovoo
     zvolený materiál a profil nosníku vyhovuje 
Těleso 5  
Na tělese 5 byl zjištěn maximální ohybový moment ve střední poloze zdviže o velikosti 
NmM o 4224 .  
15,105
1017,40
4224
6



o
  MPa         (7.4)
dovoo
     zvolený materiál a profil nosníku vyhovuje 
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PEVNOSTNÍ KONTROLA MECHANISMU 
7.2 PEVNOSTNÍ KONTROLA ČEPŮ  
Pro všechny čepy mechanismu je zvolen stejný materiál ocel 1.0050 (11 500).  
Čepy je nutno pojistit proti podélnému posunutí, což je zajištěno pomocí závlačky. Pro 
snížení tlaku na čep je do nosníků vsazena a přivařena ocelová bezešvá trubka 1.0553 (11 
523) o vnějším průměru ØDt= 35 mm a tloušťce stěny st=2,5 mm, sloužící jako pouzdro pro 
čep, čímž se zvýšila styková plocha nosník-čep.  
Následující tabulky zobrazují maximální velikosti sil v jednotlivých čepech v závislosti na 
poloze mechanismu.  
 
Tabulka 8 Maximální síly v jednotlivých čepech v dolní poloze mechanismu 
 
Tabulka 9 Maximální síly v jednotlivých čepech ve střední poloze mechanismu  
síla velikost [N]
FC 873
FG 562
FH 1037
FI 533
FE 11298
FJ 13246
FD 13246
FK 2788
síla velikost [N]
FC 986
FG 590
FH 1251
FI 668
FE 10999
FJ 14488
FD 14488
FK 3458
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PEVNOSTNÍ KONTROLA MECHANISMU 
 
Tabulka 10 Maximální síly v jednotlivých čepech v horní poloze mechanismu 
 
Maximální zatížení čepu bylo zjištěno ve střední poloze mechanismu ve vazbě J silou JF resp. 
ve vazbě D silou DF .  

22
JyJxJ FFF 6,14488872111570
22   N     (7.5) 
Návrh nejmenšího průměru čepu   
Při výpočtu nejmenšího průměru čepu vycházíme ze vztahu dle [12] 
čep
s
S
T


            (7.6) 
Kde   je součinitel vycházející ze Žuravského vztahu, pro kruhový průřez platí 
3
4
 , T je 
posouvající síla působící na čep v daném místě a Sčep  je plocha průřezu čepu.  
4
2
čep
čep
d
S



          (7.7) 
Pro materiál oceli 1.0050 platí dovolené napětí ve smyku dle [13] str. 55 MPa
dovs
6040  , 
voleno MPa
dovs
50 .  
2,223
4
4




dovs
J
čep
F
d

 mm         (7.8) 
Nejmenší průměr čepu volen ve vazbách B, K, I, A, J  mmd 25 .  zvolený průměr 
vyhovuje 
síla velikost [N]
FC 3865
FG 1928
FH 3846
FI 1918
FE 7543
FJ 8866
FD 8866
FK 5239
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PEVNOSTNÍ KONTROLA MECHANISMU 
 
Obr. 35 Zatížení čepu ve vazbě J  
(vazba J = místo připojení lineárního hydromotoru) 
Kontrola čepu ve vazbě J na smyk  
Napětí ve smyku 
22
2
4
2 J
J
J
J
s
d
F
d
F






          (7.9) 
8,14
25
6,144882
2





 s  MPa  
dovss
              
14,8 MPa 50 MPa  čep vyhovuje z hlediska smykového namáhání             (7.10) 
 
Ohybové namáhání čepu ve vazbě J 
33
)2(4
32
)2(
8
J
J
J
J
o
o
o
d
deF
d
de
F
W
M







                  (7.11) 
MPao 9,61
25
)5,3220(6,144884
3





                  (7.12) 
dovoo
       čep vyhovuje z hlediska ohybového namáhání 
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PEVNOSTNÍ KONTROLA MECHANISMU 
Kde síla JF  [N] je největší síla působící na čep ve vazbě J, d [mm] je šířka táhla, e je tloušťka 
stěny [mm] držáku čepu v místě J a Jd  je průměr čepu [mm] v místě J. 
Kontrola čepu ve vazbě J na otlačení  
 
J
J
J
de
F
p

 2                              (7.13) 
9,28
2510
2
6,14488


Jp  MPa  
Kde Jp  je stykový tlak [MPa] působící na čep v místě J, e je tloušťka stěny [mm] držáku 
čepu v místě J a Jd  je průměr čepu [mm] v místě J.  
Dovolený tlak ve stykových plochách pro materiál 11 500 a nepohyblivé uložení 40dovp
MPa.  
dovJ pp     čep vyhovuje z hlediska kontroly na otlačení  
 
Kontrola čepu ve vazbě A 
 
Obr. 36 Zatížení čepu vazba A 
 
 
 
Ohybové namáhání čepu ve vazbě A 
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PEVNOSTNÍ KONTROLA MECHANISMU 
33
)2(4
32
)2(
8
A
A
A
A
o
o
o
d
baF
d
ba
F
W
M







                   (7.14) 
MPao 11
25
)5,3412(72,29004
3





  
dovoo
      čep vyhovuje z hlediska ohybového namáhání 
Kde síla AF  [N] je největší síla působící na čep ve vazbě A, b [mm] je šířka táhla, a [mm] je 
šířka stěny profilu ramene a Ad  [mm] je průměr čepu ve vazbě A.  
 
Smykové namáhání čepu ve vazbě A 
22
2
4
2 A
A
A
A
s
d
F
d
F






                    (7.15) 
MPas 3
25
72,29002
2





  
dovss
     čep vyhovuje z hlediska smykového namáhání 
 
Kontrola čepu ve vazbě A na otlačení  
Měrný tlak v táhle 
A
A
A
db
F
p

                      (7.16) 
MPapA 4,3
255,34
72,2900


   
dovA pp      čep vyhovuje z hlediska kontroly na otlačení 
 
 
 
Měrný tlak v objímce  
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PEVNOSTNÍ KONTROLA MECHANISMU 
A
A
Av
da
F
p


2
                    (7.17) 
MPapAv 10
2562
72,2900


  
dovAv pp      čep vyhovuje z hlediska kontroly na otlačení 
 
Kontrola čepu ve vazbě E  
Největší zatížení čepu ve vazbě E je v dolní poloze mechanismu silou FE  
22
EyExE FFF                            (7.18) 
NFE 11298344610760
22   
 
Obr. 37 Zatížení čepu ve vazbě E  
Kontrola na smyk (střih)   
 
Smykové namáhání čepu ve vazbě E 
MPa
d
F
E
E
s 98,15
4
30
11298
4
22






                   (7.19) 
dovss
     čep vyhovuje z hlediska smykového namáhání   
Kontrola čepu ve vazbě E na otlačení  
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PEVNOSTNÍ KONTROLA MECHANISMU 
MPa
dl
F
p
E
E
E 07,6
3062
11298




                   (7.20) 
dovE pp     čep vyhovuje z hlediska kontroly na otlačení 
 
Ohybové namáhání čepu ve vazbě E 
33
)2(4
32
)2(
8
E
E
E
E
o
o
o
d
lF
d
l
F
W
M







                   (7.21) 
MPao 06,66
30
)622(112984
3





  
dovoo
     čep vyhovuje z hlediska ohybového namáhání  
 
Na základě přechozích pevnostních výpočtů jednotlivých členů mechanismu, byly 
kontrolovány místa, která byla vyhodnocena jako nejkritičtější z hlediska silového namáhání a 
namáhání od ohybových momentů. Z výsledků pevnostních kontrol lze konstatovat, že 
navržené členy mechanismu jsou pro zatížení vzniklé v mechanismu vyhovující.   
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VOLBA HYDROMOTORU 
8 VOLBA HYDROMOTORU  
K pohonu zdvihu byl zvolen jednočinný přímočarý hydromotor. Maximální síla působící ve 
vazbě J resp. D byla zjištěna NFJ 6,14488 . Potřebný zdvih hydromotoru je Z 465 mm.  
Výpočet průměru pístu hydromotoru  
Průměr pístu je stanoven pomocí maximální síly působící na hydromotor a jmenovitého tlaku. 
Jmenovitý tlak je zjištěn na základě volby hydromotoru z katalogu firmy Hydraulics s.r.o. 
[14], a to konkrétně MPaph 20  stanovený výrobcem.  
4
2d
F
S
F
p J
v
J
h



          (8.1) 
Kde hp [MPa] je jmenovitý tlak a Sv [mm
2] je plocha pístu lineárního motoru a d [mm] je 
průměr pístu hydromotoru.  
Po úpravě  
mm
p
F
d
h
J 4,30
20
6,1448844








       (8.2) 
Vzhledem k podmínce minimálního průměru čepu, která byla počítána v rovnici (7.6) ve 
vazbě J ( mmd čep 2,22 ), je z katalogu výrobce vybrán lineární hydromotor s průměrem 
pístní tyče d=40 mm a průměrem oka pro čep d1=25 mm.  
 
Obr. 38 Lineární hydromotor série ZH-PL1 [14]  
 
Ød L0 L1 L2 L ØD1 ØD2 Ød1 R Z Pmax Ph 
[mm] 40 95 52 38 185 55 70 25 32,5 465 [MPa] 25 20 
Tabulka 11 Hlavní rozměry hydromotoru 
BRNO 2015 
 
56 
 
ZÁVĚR 
ZÁVĚR 
 Tato bakalářská práce se zabývala návrhem zdvižného pozičního stolu pro přepravu 
materiálu mezi dvěma úrovněmi dopravníkové linky. Pro řešení zdvihu byl zvolen nůžkový 
mechanismus, který umožňuje dostatečný zdvih při malé zástavné ploše. Podavač palet na 
stole byl řešen pomocí válečkové tratě poháněné převodovým motorem a řetězovým 
převodem.  
Zatížení mechanismu bylo řešeno jako zatížení silou od tíhy břemene a tíhy samotného 
stolu, které působí v jeho těžišti.  Po sestavení rovnic statické rovnováhy byly vypočítány 
velikosti jednotlivých sil ve všech vazbách mechanismu. Zatížení bylo kontrolováno 
v několika polohách jak samotného mechanismu, tak polohách přepravovaného materiálu. 
Pomocí zjištěných sil bylo možné určit výsledné vnitřní účinky. Poté proběhla pevnostní 
kontrola nosníků obdélníkového profilu na ohyb a kontrola čepů na ohyb, smyk a otlačení 
v pouzdrech nůžkového mechanismu. Pevnostní kontrola prokázala, že navržený materiál a 
profil nosníků i materiál a rozměry čepů, jsou z hlediska namáhání vyhovující.  
Pohon zdvihu nůžkového mechanismu byl řešen pomocí lineárního hydromotoru. Dle 
zjištěné maximální zatěžující síly, potřebného zdvihu a jmenovitého tlaku, byl vypočítán 
minimální průměr pístnice, na základě čehož byl z katalogu výrobce vybrán nejvhodnější 
hydromotor.  
Tato bakalářská práce splnila své cíle a bylo dosaženo požadovaných parametrů. Práce 
je schopna poskytnout informace o tom, jak postupovat při návrhu zdvižného nůžkového 
mechanismu.  
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SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ  
a [mm] osová vzdálenost řetězového kola motoru a válečku 
a1 [mm] šířka stěny profilu ramene 
b [mm] šířka táhla 
C [-] součinitel pro výpočet délky řetězu 
d1 [mm] průměr oka pro čep hydromotoru 
dA [mm] průměr čepu ve vazbě A 
dčep [mm] průměr čepu 
dE [mm] průměr čepu ve vazbě E 
dJ [mm] průměr čepu ve vazbě J 
Dpv [mm] průměr roztečné kružnice řetězového kola 
Dv [mm] průměr válečku 
e [mm] tloušťka stěny držáku čepu 
EL [mm] montážní délka válečku 
FAx [N] síla působící ve vazbě A ve směru osy x 
FAy [N] síla působící ve vazbě A ve směru osy y 
FBy [N] síla působící ve vazbě B ve směru osy y 
FC [N] síla působící ve vazbě C 
FCx [N] síla působící ve vazbě C ve směru osy x 
FD [N] síla působící ve vazbě D 
FDx [N] síla působící ve vazbě D ve směru osy x 
FDy [N] síla působící ve vazbě D ve směru osy y 
FE [N] síla působící ve vazbě E 
FEx [N] síla působící ve vazbě E ve směru osy x 
FEy [N] síla působící ve vazbě E ve směru osy y 
FG [N] síla působící ve vazbě G 
FGx [N] síla působící ve vazbě G ve směru osy x 
FGy [N] síla působící ve vazbě G ve směru osy y 
FH [N] síla působící ve vazbě H 
FHx [N] síla působící ve vazbě H ve směru osy x 
FHy [N] síla působící ve vazbě H ve směru osy y 
FI [N] síla působící ve vazbě I 
FIx [N] síla působící ve vazbě I ve směru osy x 
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FIy [N] síla působící ve vazbě I ve směru osy y 
FJ [N] síla působící ve vazbě J 
FJx [N] síla působící ve vazbě J ve směru osy x 
FJy [N] síla působící ve vazbě J ve směru osy y 
FK [N] síla působící ve vazbě K 
FKy [N] síla působící ve vazbě K ve směru osy y 
Fp [N] síla od hmotnosti břemene 
Fs [N] síla od hmotnosti stolu 
Ft [N] třecí síla na válečcích 
g [m.s-2] tíhové zrychlení 
i [-] převodový poměr 
iv [-] počet stupňů volnosti volného tělesa 
J [kg.m2] moment setrvačnosti válečku 
Jmot [kg.m2] moment setrvačnosti motoru 
k1 [-] počet poháněných válečků 
ka [-] počet válečků pod předmětem 
L [mm] celková délka válečkové tratě 
l [mm] šířka vsazené tyče  
L1 [mm] délka kruhového oblouku řetězového kola válečku 
L3 [mm] délka kruhového oblouku řetězového kola  
Lc [mm] celková délka hnacího řetězu 
Lh2 [mm] délka hnané řetězové smyčky 
Lv [mm] osová vzdálenost válečků 
Ma [Nm] výstupní krouticí moment 
mcelk [kg] celková hmotnost přepravovaného břemene i s paletou 
me [kg] hmotnost europalety 
Mk [Nm] krouticí moment motoru 
mm [kg] hmotnost břemene 
Mm [Nm] moment na hřídeli motoru při rozběhu 
mmot [kg] hmotnost motoru 
Mo [Nm] ohybový moment 
Mod [Nm] moment od stálých odporů 
Mroz [Nm] rozběhový moment motoru 
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ms [kg] hmotnost stolu 
Mzp [Nm] moment zrychlujících sil rotujících hmot 
Mzv [Nm] moment zrychlujících sil rotujících hmot 
n [-] počet předmětů na trati 
na [min-1] výstupní otáčky motoru 
nk [min-1] výstupní otáčky motoru 
p [mm] rozteč řetězu válečkové tratě 
pA [MPa] měrný tlak v táhle 
pAv [MPa] měrný tlak v objímce 
ph [MPa] jmenovitý tlak hydromotoru 
pJ [MPa] stykový tlak 
Pm [W] výkon motoru 
Pmax [MPa] maximální tlak hydromotoru 
Pskut [W] skutečný výkon potřebný k pohonu válečkové tratě 
Pteor [W] teoreticky potřebný výkon motoru 
q1 [N] zatížení připadající na jeden váleček 
qmax [N] maximální dovolené zatížení válečku 
RL [mm] referenční délka válečku 
Rv [m] poloměr válečku 
s [mm] tloušťka stěny válečku 
Sčep [mm2] průřezová plocha čepu 
SR [-] statická rovnováha 
Sv [mm2] plocha pístu lineárního hydromotoru 
ts [s] doba rozběhu předmětu 
vp [m.s-1] rychlost pojezdu palety 
VVÚ [-] výsledné vnitřní účinky 
Wo [m3] modul průřezu v ohybu 
X1 [-] počet článků řetězu hnané smyčky 
X2 [-] počet článků řetězu hnací smyčky 
Z [mm] zdvih lineárního hydromotoru 
z1 [-] počet zubů řetězového kola válečku 
z2 [-] počet zubů řetězového kola na motoru  
zp [-] celkový počet poháněných válečků 
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1 [°] úhel opásání řetězového kola 
 [°] úhel sklonu tratě 
ε [rad.s-2] úhlové zrychlení válečku 
 [-] účinnost řetězového převodu 
1 [m] rameno valivého odporu  
o [MPa] napětí v ohybu 
odov [MPa] dovolené napětí v ohybu  
s [MPa] napětí ve smyku 
ts dov [MPa] dovolené smykové napětí 
v [rad.s-1] úhlová rychlost válečku 
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